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CAP.II°.2 – IL SERVIZIO ARIA COMPRESSA. 
 
§ II°.2.1 – IMPIANTI AD ARIA COMPRESSA. 
 
Un impianto ad aria compressa è costituito dall'insieme delle 
apparecchiature di produzione e distribuzione di aria in pressione alle 
utenze. 
Si distingue, pertanto, una sala macchine in cui l'aria, prelevata 
all'esterno, riceve energia da macchine operatrici, una sezione di 
trattamento e accumulo, la rete di distribuzione alle utenze e l'insieme 
delle utenze stesse, nelle quali l'energia potenziale di pressione dell'aria 
compressa viene convertita in potenza meccanica motrice o in energia 
cinetica come vettore per il trasporto pneumatico di materiali, o per usi 
speciali quali lo spegnimento di archi elettrici negli interruttori, o 
l'azionamento di servomeccanismi pneumatici. 
Per impiego come fluido di potenza le pressioni di esercizio dell'aria 
compressa sono dell'ordine di 4 ÷ 8 bar, nel campo della regolazione 
asservita a comandi pneumatici si hanno pressioni di circa 2 bar, 
mentre per usi speciali come negli interruttori automatici di correnti ad 
alta tensione, si giunge a valori di 15 bar. 
L'aria compressa assume, quindi, sia la funzione di fluido di lavoro che 
di sistema di accumulo e di vettore di potenza meccanica. 
L'energia in forma di pressione di un fluido può essere accumulata e 
prelevata conformemente alle richieste, con conseguente appiattimento 
del carico di energia primaria alla sala macchine e quindi ottimale 
regime delle macchine operatrici e più economica fornitura dell'energia 
di alimentazione. 
Le macchine pneumatiche risultano leggere, maneggevoli, affidabili e 
sicure con ampia possibilità di variazione di potenza e velocità di 
rotazione tramite una semplice parzializzazione delle valvole di 
ammissione del fluido in pressione. 
Per usi particolari come verniciatura, sabbiatura, soffiatura, pulizia, 
l'uso di aria compressa come vettore di potenza, risulta, inoltre, 
tassativo. 
Al contrario le macchine elettriche risultano pesanti, presentano 
difficoltà di semplice ed economica regolazione di potenza e velocità, 
inconvenienti e dissipazioni allo spunto con limitazione della frequenza 
di interruzione, problemi di sicurezza con necessità di isolamenti e 
pericolo di incendio in presenza di fluidi o materiali infiammabili, per la 
generazione di scintille. 
Tuttavia mentre la doppia trasformazione di energia meccanica in 
energia elettrica e viceversa avviene con rendimenti superiori al 90%, la 
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corrispondente doppia trasformazione di energia meccanica in energia 
di pressione di un fluido comprimibile, tenuto conto del limitato 
rendimento delle macchine pneumatiche di compressione ed 
espansione e della necessità di raffreddare il fluido compresso, avviene 
con rendimenti globali non superiori al 20 ÷ 25%. 
Il rendimento delle macchine operatrici, (hc), e motrici pneumatiche, 
(he), dell'ordine del 60 ÷ 70%, comporta, infatti, una prima 
penalizzazione non inferiore al 50%, (hc he < 0,5). 
Inoltre essendo il titolo massimo di vapore contenuto nell'aria crescente 
con la temperatura e decrescente all'aumentare della pressione, a valle 
del compressore l'aumento di pressione o un raffreddamento dell'aria a 
pressione costante, può portare alla formazione di condensa con 
danneggiamento delle apparecchiature, mentre eventuali 
raffreddamenti dell'aria, a volume costante, ne diminuiscono la 
pressione con conseguente malfunzionamento degli utensili. 
Si rende, quindi, necessario un preventivo raffreddamento dell'aria 
compressa prima dell'espansione nelle macchine utensili con 
separazione della condensa eventualmente formatasi. 
Ne risulta che, a meno dei rendimenti delle trasformazioni, il lavoro 
ideale ottenibile è minore di quello richiesto, in quanto mentre il lavoro 
di compressione è speso su di un fluido che dalla temperatura 
ambiente si riscalda, il lavoro reso nell'espansione è ceduto da un fluido 
che dalla temperatura ambiente si raffredda. 
Per le rilevanti perdite delle linee fluidodinamiche, inoltre, gli impianti 
ad aria compressa risultano compresi all'interno degli impianti 
industriali assumendo la caratteristica di servizi di stabilimento. 
 
§ II°.2.2 – RENDIMENTO DEGLI IMPIANTI AD ARIA COMPRESSA. 
 
Il lavoro specifico di compressione, (Lc), vale: Lc = cp(T2 – T1)/hc, 
mentre il lavoro specifico di espansione, (Le), vale:  
      Le = cp(T4 – T3)he, (Fig.II°.2.2.1). 
Il rendimento globale dell'impianto, (h), pertanto, (a meno delle perdite 














con: cp ≈  costante, ovvero nell'ipotesi che si abbia:  
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Dalla definizione di entropia specifica: ds = dQ/T, lungo un’isobara si 
ha: ds = cpdT/T, da cui: lnT/To = (s – so)/cp, con so entropia del 
fluido alla temperatura To. 




cp , da 





















Applicando all'aria l'equazione dei gas perfetti, si ha: p3v3 = RaT3; 
p4v4 = RaT4, con Ra costante dell'aria, mentre lungo l'isoentropica: 
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k hehc . 
Frazionando il salto totale di pressione in più stadi, con refrigerazione 
intermedia della portata, si riduce il lavoro di compressione. 
























n , (i = 1, 2, ..., n).  
Il lavoro ideale di compressione espresso tramite la relazione 
politropica, (pvk = p1v1k), supponendo una refrigerazione completa 



































































































































































che tenuto conto della regola di derivazione: 
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, e quindi un rendimento 












































































Si conclude quindi che il rendimento ideale del sistema, (al lordo di 
tutte le perdite di compressione, espansione e lungo le linee di 
distribuzione e utilizzo), da valore unitario per p2 tendente a p1, tende 
a zero per p2 tendente a infinito, mentre per usuali rapporti di 
compressione globali dell'ordine di 10, risulta di circa il 50%, (25% in 
caso reale), con massimo teorico, (compressione isoterma), di circa il 
70%, (35% in caso reale). 
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§ II°.2.3 – SCHEMI DI IMPIANTI AD ARIA COMPRESSA. 
 
L'aria di alimento viene prelevata attraverso un sistema di filtraggio, (F), 
a quota sufficientemente elevata, (2÷3 m), per ridurre il contenuto di 
polveri trascinate, (Fig.II°.2.3.1).  
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Il contenuto di polveri, varia, infatti, da  0,02 ÷ 0,005 gr/Nm3 in 
ambienti urbani, a 0,1 gr/Nm3 in ambienti industriali. 
Una minore temperatura di aspirazione comporta migliori rendimenti 
volumetrici per l'aumento di densità e migliori rendimenti globali dei 
compressori per la conseguente inferiore temperatura di fine 
compressione. 
La presa d'aria viene quindi, disposta nella zona più fredda disponibile 
e la condotta di aspirazione viene dimensionata con diametri elevati, 
curve a largo raggio e minime accidentalità, per contenere le perdite di 
carico. 
Le velocità nel tratto a monte dei compressori risultano di 10 ÷ 20 m/s, 
e le perdite contenute indicativamente entro 100 Pa/m. 
In caso di compressori alternativi o comunque a portata pulsante, la 
frequenza del compressore risulta nz, con n  numero di giri per unità 
di tempo e z  numero di effetti della macchina, mentre la frequenza 
fondamentale di una colonna di fluido contenuta in una tubazione di 
lunghezza L, vale: (cs/ld), con cs velocità del suono nel mezzo e ld 
lunghezza d'onda pari a: ld = 2L, per tubazioni aperte o chiuse a 











Nel caso in cui venga inserita una accidentalità in una tubazione che ne 
riduca la sezione di un fattore As,  la tubazione si considera chiusa per: 
c/cs > (As)2, aperta per:  c/cs < (As)2, con c velocità del fluido nel 
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condotto, mentre per: c/cs = (As)2, non è possibile l'innesco di 
fenomeni di risonanza. 
Occorre, quindi, verificare che le due frequenze, (o multipli e 
sottomultipli di esse), a monte e a valle del compressore non siano 
uguali a evitare fenomeni di risonanza con vibrazioni, rumori e 
danneggiamento delle apparecchiature.  
Qualora, invece, la lunghezza della tubazione sia tale che:  
L = N cs/nz, con N intero o inverso di interi, è necessario inserire nella 
condotta un diaframma di sezione tale che risulti: c/cs = (As)2, ovvero, 
per evitare le conseguenti perdite di carico, inserire un polmone 
smorzatore, (PM), che ne interrompa la continuità dividendo la 
tubazione in due tratti che non presentino, (al pari del polmone stesso), 
dimensioni critiche. 
 
§ II°.2.4 – COMPRESSORI D'ARIA. 
 
Nella compressione le condizioni di minimo lavoro speso corrispondono 
alla trasformazione isoterma, mentre elevate temperature comportano 
maggiori sollecitazioni delle apparecchiature e possono generare 
miscele esplosive di aria e olio di lubrificazione. I compressori vengono 
pertanto, raffreddati e per potenze medio–grandi si fraziona la 
compressione in più stadi con refrigerazione intermedia dell'aria, 
ottenendo anche un maggiore rendimento di carica dei compressori 
relativo ai minori rapporti parziali di compressione. 
Per compressioni mono o pluristadio refrigerate, generalmente si 
ottengono temperature di fine compressione minori di quelle 
isoentropiche a cui corrispondono quindi, valori dell'esponente n  delle 
relative politropiche, inferiori a k, tanto più vicini all'unità, 
(trasformazione isoterma), quanto più spinto risulta il raffreddamento 
della macchina. 
 
Le macchine operatrici impiegate per la compressione dell'aria sono i 
compressori alternativi, (mono o pluricilindrici, a semplice o doppio 
effetto), per elevati rapporti di compressione e portate medio–piccole o 
rotativi, (volumetrici e turbocompressori centrifughi o assiali), per 
portate elevate e pressioni limitate. 
La regolazione dei compressori  può essere ottenuta per tutto o per 
nulla con comando pressostatico dal serbatoio di accumulo in caso di 
piccole potenze, mentre per potenze maggiori in cui l'avviamento risulta 
più complesso e i frequenti attacchi e stacchi comportano inconvenienti 
per il gruppo elettromeccanico, in caso di compressori alternativi è 
possibile parzializzare in parte o totalmente una o più camere del 
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compressore mantenendone la valvola di aspirazione in posizione di 
apertura per una parte o eventualmente tutta la corsa di mandata con 
potenza assorbita nel funzionamento a vuoto dell'ordine del 20% della 
potenza a pieno carico.  
La regolazione può essere anche ottenuta per variazione del volume 
dello spazio nocivo tramite inserzione o esclusione di spazi addizionali 
collegati ai cilindri delle macchine, con limitate perdite di potenza 
dissipata. 
Infine, è possibile intervenire in modo continuo o discontinuo sulla 
velocità di rotazione delle macchine. 
Per macchine di piccola potenza il raffreddamento, (eventualmente 
forzato), è ottenuto ad aria con alettatura dei cilindri, mentre per 
potenze maggiori si realizza il raffreddamento con acqua a perdere, 
(Fig.II°.2.4.1), con regolazione della portata d'acqua tramite una 
















Parte della portata può venire ricircolata all'ingresso tramite una 
valvola a tre vie, (VR), comandata dalla temperatura di uscita dell'acqua 
di refrigerazione, (Fig.II°.2.4.2). 
Nel raffreddamento con acqua in ciclo chiuso, (Fig.II°.2.4.3), l'acqua di 
refrigerazione circola in circuito chiuso fra la camera di compressione e 
un radiatore, (R), raffreddato ad aria in circolazione forzata. 
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In caso di compressione frazionata, (Fig.II°.2.4.4), l'acqua raffredda in 
serie le due  sezioni  di compressione, (C1 e C2), ed è, inoltre, previsto 
uno scambiatore di calore per la refrigerazione intermedia dell'aria, (R), 
munito di un separatore, (L), e uno scaricatore della condensa, (S), per 
lo spurgo del liquido eventualmente formatosi nel raffreddamento 
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dell'aria, mentre sulla linea dell'acqua è previsto un separatore, (A), per 

























Il sistema di controllo per la protezione dell'impianto comprende valvole 
di sicurezza per il controllo della pressione dell'aria, un flussimetro a 
controllo manuale o automatico per la verifica della portata d'acqua di 
refrigerazione, un pressostato differenziale per il controllo della 
pressione dell'olio di lubrificazione dei compressori, un termostato di 
massima collegato a un interruttore del gruppo di guida dei 
compressori che interviene a fermare l'impianto in caso la temperatura 
dell'aria, per malfunzionamento del sistema di refrigerazione, superi i 
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§ II°.2.5 – GRUPPO DI REFRIGERAZIONE E DRENAGGIO    
      DELL'ARIA. 
 
La condensa generabile nella trasformazione di compressione e 
successivo raffreddamento dell'aria, (generalmente con scambiatori ad 
acqua a fascio tubiero), limitata superiormente dalla differenza di 
umidità assoluta fra le pressioni di aspirazione e mandata, 
rispettivamente, in condizioni di saturazione e alla temperatura 
ambiente, è valutabile dai diagrammi dell'aria umida alle rispettive 
pressioni, ovvero da diagrammi derivati, (Fig.II°.2.5.1), nei quali 
l'umidità assoluta dell'aria in condizioni di saturazione è riportata in 
funzione della pressione relativa e della temperatura. 
 
 













Indicando con To, Tu e T1, la temperatura dell'aria in aspirazione, alle 
utenze e di fine compressione, rispettivamente, con po e p1, le pressioni 
di aspirazione e di mandata, dal diagramma si ricavano le relative 
umidità assolute, (xo e xu). 
Indicando con G la portata d'aria, la potenza termica, (Q), di 
refrigerazione, vale: Q = Gcp(T1 – Tu), mentre la portata di condensa, 
(Ga), nel gruppo di drenaggio, risulta: Ga = G(xo – xu). 
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Sono previsti coefficienti di sicurezza dell'ordine di 1,5÷2, per eventuali 
variazioni di temperatura e per la possibile presenza di olio di 
lubrificazione trascinato. 
 
§ II°.2.6 – SERBATOIO DI ACCUMULO. 
 
Il serbatoio di accumulo funge da volano pneumatico per la limitazione 
degli interventi del gruppo di compressione e il superamento di 
eventuali picchi di richiesta, per la regolarizzazione della pressione nella 
sezione di mandata in caso di mandata pulsante di macchine 
alternative e per la separazione per inerzia delle gocce di condensa e di 
olio residui favorita dalla disposizione della tubazione di ingresso 
rivolta verso il basso. Sul fondo è quindi previsto uno scaricatore di 
condensa e una valvola di spurgo per le impurità trascinate. 
Il serbatoio di accumulo è munito di valvola di sicurezza di manometro 
di controllo e di pressostato per la regolazione del compressore, mentre 
a monte è inserita una valvola di non ritorno a evitare possibili riflussi 
dell'aria in pressione durante le fasi di arresto del gruppo di 
compressione. 
L'estrema variabilità dei diagrammi di carico, non permette un 
dimensionamento numerico univoco del serbatoio di accumulo, per cui 
si procede con dati sperimentali e diagrammi empirici: volume del 
serbatoio–portata del compressore, al variare della pressione di 
esercizio, (per una valutazione di massima il volume minimo di 
accumulo espresso in m3 può essere stimato come pari al valore della 
portata volumetrica del compressore alla mandata espressa in m3/1'). 
Il caso di mandata pulsante, la pressione della sezione di mandata 
assume un andamento ciclico con sovrappressione massima funzione 
del volume del serbatoio di accumulo.  
In un compressore alternativo, indicando con: 
 z  il numero di cilindri e/o di effetti; 
 s  il rapporto spazio nocivo/cilindrata; 
















( ,  
l'angolo di manovella relativo alla fase di mandata,  
il rapporto fra la durata della fase di scarico, (ts), e il periodo del 
compressore: to = 2π/va, con va velocità angolare di manovella, vale:  
          ts/to = za/2π, (z < 2π/a).  
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Indicando con Q la portata volumetrica nominale del compressore, il 
volume d'aria inviato al serbatoio per giro: Q(po/p1)to, viene immesso 
nel tempo ts, durante il quale il serbatoio, a regime, eroga verso le 
utenze il volume: Q(po/p1)ts, con un eccesso di volume di accumulo: 



















) = DV.  
Supposta trascurabile la variazione di temperatura durante 
l’accumulo, la pressione massima nel serbatoio di volume V, (e in tutta 
la sezione di mandata), vale quindi: 
  
! 
p1 + Dp =
p1V
V " DV
, da cui, fissata la 
sovrapressione massima di progetto, (Dp), si ottiene: 
















































































§ II°.2.7 – RETE DI DISTRIBUZIONE. 
 
Le velocità dell'aria risultano non troppo elevate, (10÷20 m/s), per 
evitare il trascinamento di eventuali gocce di condensa che possono 
formarsi per raffreddamento dell'aria, (per i gas reali si ha diminuzione 
di temperatura durante una decompressione), conseguente alla 
diminuzione di pressione per perdite di carico.  
Le linee vengono, quindi, installate con lieve inclinazione, (1 ÷ 3‰), e 
nelle sezioni a quota minima è inserito un insieme di scaricatori di 
condensa, (Fig.II°.2.7.1), mentre le prese d'aria vengono realizzate 
nella parte superiore del collettore principale e munite, nella sezione 
terminale della linea, di ulteriori scaricatori di condensa. A monte degli 
utilizzatori, infine, è inoltre inserito un filtro con scarico generalmente 
manuale della condensa. 
Le macchine pneumatiche realizzano diversi tipi di moto al loro interno. 
Negli utensili a compressione l'energia di pressione dell'aria genera una 
forza di compressione tramite cinematismi di leve, (ribaditrici di chiodi, 
punzonatrici), negli utensili a percussione l'energia di pressione 
dell'aria si tramuta in energia cinetica di elementi meccanici in moto 
lineare alternativo, (martelli scalpelli), negli utensili rotanti l'energia di 
pressione dell'aria si tramuta in energia cinetica di rotazione di parti 
meccaniche in motori pneumatici a palette, ingranaggi o a turbina, 
(avvitatrici, smerigliatrici, lucidatrici); si hanno, infine, utensili a moto 
combinato, (perforatrici, martelli pneumatici). 












L'aria compressa può venire, inoltre, impiegata come vettore di 
supporto di materiali solidi o liquidi trascinati in sospensione, per 
particolari lavorazioni, (verniciatura, sabbiatura, pulizia da particelle 
solide o liquide), o per trasporto pneumatico. 
Gli utensili pneumatici risultano semplici, leggeri, compatti, 
maneggevoli, di facile manutenzione, notevole affidabilità, semplice 
regolazione con ampia variabilità di potenza e velocità, non necessitano 
di isolamenti elettrici  e non presentano fenomeni di scintillazione. 
Richiedono, tuttavia, ingombranti e poco maneggevoli   collegamenti  
alle tubazioni di trasporto dell'aria compressa appaiono rumorosi, 
inducono vibrazioni e risultano sistemi a basso rendimento 
complessivo. 
 
§ II°.2.8 – COLLAUDO DELLE RETI. 
 
Il comune impiego di tubazioni flessibili, derivazioni mobili e attacchi 
rapidi di vario tipo, comporta sensibili fughe d'aria in tutto il sistema. 
Ogni sezione di efflusso parassita può essere assimilata a un condotto 
convergente in cui, date le usuali pressioni di esercizio, le condizioni 
dell'aria risultano quelle critiche: c = cs; p = ps = ap1, con ps, p1, 
pressione critica e di funzionamento rispettivamente e a costante di 
proporzionalità.  
 Marco Gentilini – IMPIANTI MECCANICI 
336 






csS, con dsa e po 
densità e pressione dell'aria in condizioni di aspirazione e S  sezione di 
efflusso. 
 
La potenza spesa nella compressione della portata di fuga,  Gf, risulta: 
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con: hic, hmc, rendimento di compressione rispetto all'isoentropica e 
meccanico, rispettivamente. 
E' pertanto possibile valutare l'ottimo economico del rapporto fra la 
portata globale di fuga e la portata nominale dell'impianto, Gf/G, (che 
in pratica risulta pari al 10 ÷ 15%), sulla base degli oneri relativi alla 
corrispondente potenza dissipata, (PuTck/hctek), e alla maggiore 
potenza di compressione da installare, nonchè degli oneri di 
investimento e manutenzione dell'impianto, crescenti con l'efficienza di 
tenuta del sistema. 
In fase di collaudo, per il calcolo della portata di fuga, (Gf), con utenze 
tutte chiuse, gruppo di compressore in fase di arresto e impianto a 
pressione: p1 + Dp, (Dp arbitraria), si valuta il tempo t1 che il sistema 
impiega per portarsi alla pressione nominale di esercizio, (p1), e il 
tempo t2 che all'avviamento del compressore, il sistema impiega per 
riportarsi alla pressione: p1 + Dp. 
Poichè al variare della pressione fra p1 e p1 + Dp, le condizioni di 
efflusso rimangono comunque quelle critiche, la portata Gf rimane 










§ II°.2.9 – RECUPERO DI ENERGIA DI PRESSIONE DA FLUIDI 
COMPRIMIBILI. 
 
Anche nel caso di fluidi comprimibili per esigenze di economia di 
impianto e di esercizio si manifesta l'opportunità di differenziare la 
pressione presente nelle strutture di trasporto e distribuzione da quelle 
richieste dall'utenza, per cui i fluidi stessi, (se non già disponibili 
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all'origine ad alta pressione), vengono prima compressi e quindi, giunti 
a monte dell'utenza, laminati in centrali di decompressione. 
Nel caso del gas naturale la distribuzione sulle lunghe distanze avviene 
a pressioni generalmente comprese fra 60 e 70 bar, con perdite di 
carico compensate da stazioni di ricompressione. 
Nelle stazioni di distribuzione le pressioni vengono ridotte con 
laminazioni totalmente dissipative, a 12÷25 bar e infine ulteriormente 
diminuite nella rete di utilizzo, (5 ÷ 6 bar). 
Il salto entalpico, (a meno di una primo abbassamento di pressione 
necessario per mantenere costante la pressione di ingresso nei gruppi 
di recupero e per esigenze di misure di portata e per accumulo), del 
fluido può quindi essere utilmente convertito in energia meccanica o 
elettrica in turbine a gas. 
Inoltre, a evitare possibili fenomeni di condensazione di idrocarburi 
condensabili e di acqua sempre presente nel gas con eventuali 
formazione di ghiaccio sulle tubazioni di scarico, (a meno di iniezione di 
anticongelanti richiesti tuttavia in rilevanti quantità rispetto al modesto 
abbassamento del punto di congelamento), è necessario mantenere il 
gas a temperature non inferiori a 2 ÷ 5 °C. 
In tal caso, essendo fissate le condizioni di immissione in rete del gas, 
(pressione ps, temperatura Ts), è necessario preriscaldare il gas. 
Nota la pressione, (po), e la temperatura, (Ta), di alimento, stimato il 
rendimento rispetto all'isoentropica di espansione in turbina, (hi), si 



























, da cui: 

















La potenza meccanica, (o elettrica), resa, (P), e quella termica di 
preriscaldamento, (Q), risultano pertanto: 
   P = G cpm(To – Ts) hmhe;  Q = G cpm(To –  Ta)/hg, 
con: G   portata di gas; 
   cpm calore specifico medio del gas. 
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Anche in caso di semplice laminazione, a monte della rete di utilizzo, è 
richiesto un preriscaldamento per portare il gas dalla temperatura di 
alimento, (Ta), a quella di utilizzo, (Ts), e per compensare la 
diminuzione di temperatura durante la decompressione. 
Per un gas reale infatti, non si ha assoluta propozionalità fra variazioni 
di entalpia e di temperatura, ma durante una decompressione, 
(laminazione a entalpia costante), la temperatura si abbassa, (effetto 
Joule–Thompson). 
L'abbassamento di temperatura, (Fig.II°.2.9.1), risulta pari a:  
Tl – Ts = Jt(po –  ps), con Jt coefficiente di Joule–Thompson, da cui 
una potenza termica di preriscaldamento pari a:  
     Q' = G cpm(Tl – Ta)/hg = G cpm[(Ts – Ta) + (Tl –  Ts)]/hg =  
     = G cpm[(Ts – Ta) + Jt(po –  ps)]/hg. 
 
 
















Poichè le condizioni di temperatura e pressione e quindi entalpia del 
gas nella sezione di immissione in rete sono prefissate, in caso ideale 
l'energia termica di preriscaldamento addizionale necessaria in caso di 
espansione in turbina, (eventualmente suddivisa in più stadi in caso di 
espansione frazionata), è relativa a un salto entalpico pari a quello 
disponibile per la generazione di lavoro meccanico, per cui il sistema si 
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comporterebbe come un convertitore di energia termica in energia 
meccanica a rendimento unitario. 
Si avrebbe, infatti: 
P = Gcpm(To–Ts); Q = Gcpm(To–Ta) = Gcpm(To–Ts) + Gcpm(Ts–Ta);  
Q' = G cpm(Ts – Ta), da cui: Q = P + Q'; Q – Q' = P, ovvero rapporto 
unitario fra l'energia termica addizionale richiesta in caso di espansione 
e il lavoro ottenuto e quindi con un incremento di energia elettrica 
producibile, pari a: P – (Q – Q')ht = (Q – Q')(1–ht) = P(1 – ht), con ht 
rendimento globale di conversione di energia termica in energia 
elettrica, ovvero la frazione di energia primaria, (1 – ht), persa nei cicli 
termodinamici di conversione.  
 
Nel caso reale, tenendo conto dell'efficienza delle apparecchiature di 
riscaldamento e del gruppo turboalternatore e della diminuzione di 
temperatura per effetto Joule–Thompson, il rapporto fra il lavoro 






























paradossalmente anche maggiore dell'unità, a causa 
dell'approssimazione di ritenere i salti entalpici proporzionali ai 
corrispondenti salti termici, penalizzando la laminazione con l'effetto 
Joule–Thompson reale. 
In tali ipotesi, infatti, dalla temperatura di preriscaldamento in caso di 
laminazione, (Tl), il surriscaldamento fino alla temperatura To, 
comporta un salto termico, (To – Tl), minore di quello di successiva 
espansione, (To – Ts), a fronte di un pari salto di entalpia, (e quindi di 
potenze termica e meccanica), sia di preriscaldamento supplementare 
che di espansione: ho – hs.  
Nelle medesime ipotesi approssimative, la produzione addizionale di 
energia elettrica risulta: 
  
! 
P " (Q " # Q )ht = Gcpm[(To " Ts)hmhe "
(To " Tl )
hg
ht ], ovvero: 




P " (Q " # Q )ht = Gcpm[(To " Ts)hmhe "
(To " Ts) " Jt(po " ps)
hg
ht ] 
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.   
Posto il costo impianto proporzionale alla potenza elettrica installata: 
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Posto: VAN(ck) = 0, si ottiene, quindi, il costo specifico dell'energia 


























































PuTck " (Q " # Q )uTcq " a qP
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In realtà, impostando i bilanci entalpici globali, si ottiene:     
     Gha + Q' = Ghs + (1 – hg)Q',       laminazione;
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     Gha + Q = Ghs + (1 – hg)Q + P/hmhe,  espansione,  
da cui:  P/(Q – Q') = hghmhe,  
che differisce dal caso di salti entalpici proporzionali a quelli termici, 






, corrispondente a una diminuzione di salto 
termico, (e nell'ipotesi di potenza), che si avrebbe se l'espansione reale 
comportasse una diminuzione di temperatura analoga alla 
laminazione.  
Le perdite per non isoentropicità dell'espansione, (hi), non compaiono 
in quanto il calore dissipativo generato è utilmente impiegato come 
energia termica di preriscaldamento del gas. 
Indicando con cc e ki il costo specifico e il potere calorifico del 
combustibile impiegato per la generazione dell'energia termica di 
preriscaldamento, il VAN dell'investimento risulta quindi: 




































ove nell'espressione del costo specifico dell'energia termica impiegata, 
non è considerato il rendimento del generatore, (hg), in quanto le 
potenze termiche Q e Q' sono comprensive delle perdite. 




















Nel mercato mondiale il gas viene consegnato ai consumatori o 
attraverso metanodotti o attraverso navi metaniere. 
I metanodotti risultano estremamente economici una volta 
ammortizzato il costo di costruzione, ma vincolano gli acquirenti ai 
pochi proprietari dei gasdotti con forniture preferenziali in base a 
contratti stipulati a livello nazionale. 
I prodotti energetici di conseguenza risultano spesso merce di scambio 
politico ed economico con possibilità vessatorie sia da parte dei paesi 
fornitori che di quelli attraversati dai metanodotti, con rischio di 
mancati approvvigionamenti anche solo per controversie fra questi.   
Tuttavia esistono numerosi paesi che pur sedi di giacimenti metaniferi, 
non dispongono di linee di trasmissione e che pertanto rendono 
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disponibile un prodotto a prezzo inferiore con possibilità di 
diversificazione dei fornitori. 
Per il trasporto del gas in assenza di gasdotti, è necessario disporre di 
navi metaniere in cui il gas viene trasportato, per evidenti motivi di 
spazio, in forma liquida a bassa temperatura e pressione solo di poco 
superiore a quella ambiente, (il combustibile di propulsione della nave, 
oltre alla portata di gas di evaporazione che nonostante l’isolamento 
termico della struttura inevitabilmente si forma, può essere ottenuto 
per laminazione artificiale del liquido). 
All'arrivo nei paesi consumatori è quindi necessario disporre di stazioni 
di gassificazione del metano, detti rigassificatori, in cui le principali 
operazioni da effettuare sono la compressione fino alla pressione di 
trasporto in rete e la cessione del calore di vaporizzazione del gas.  
 
Utilizzo del gas per produzione di energia. 
 
Alternativamente è possibile prevedere un utilizzo del gas liquido per 
produrre energia, realizzando un ciclo motore a gas metano, senza 
alcuna combustione, prelevando la potenza termica primaria fino alla 
temperatura ambiente per scambio termico con l'esterno a costo nullo. 
Il ciclo risulta ipercritico essendo la temperatura, (Tc), e pressione 
critica, (pc), del metano: Tc = 190,55 K e pc = 46,41 bar, inferiori alle 
normali pressioni, (ps), di immissione in rete, (Fig. II°.2.9.2). 
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Fissata la pressione di picco del ciclo, (po), il lavoro specifico di 
compressione, risulta: (po – ps)/hcdsm, (dsm densità media del 
metano liquido, hc rendimento globale di compressione), mentre il 
lavoro meccanico specifico di espansione, risulta: (ho – hs)he, (he, 
rendimento globale di espansione). 
Indicando con hie, hme, i rendimenti rispetto all’isoentropica  e 
meccanico di espansione con: tum, (il pedice si riferisce alla 
















temperatura di fine espansione isoentropica, (k = cp/cv), il lavoro 
specifico netto, (Lr), risulta:    
    Lr = (hum – hs)he – (po – ps)/hcdsm =  
      = cpm(tum – ts)hiehme – (po – ps)/hcdsm = 


























hiehme – (po – ps)/hcdsm = 

































All'uscita dalla turbina il gas risulta fortemente al di sotto della 
temperatura ambiente necessitando ancora di riscaldamento tramite 
scambio termico con l'esterno per l'immissione in rete.  
 
Valutazioni comparative con cicli a gas. 
 
In un ciclo a gas, (Fig. II°.2.9.3), il lavoro specifico, (Lg), vale:  
Lg = cpa(T1 – T2)hiehme – cpa(T3 – Tua)/hichmc, con: hie, hme, 
hic, hmc, rendimenti rispetto all'isoentropica e meccanico di 
espansione e compressione, rispettivamente, (il pedice ua si riferisce alla 
temperatura di uscita dell’aria da eventuali gruppi refrigeratori), con 
valore massimo per rapporto di temperature lungo una qualsiasi 
isoentropica, (t), pari a: 
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! 
T3 = T1Tua hiehmehichmc . 
 
 









Nel caso di rigassificatori a parità di potenza è quindi richiesta una 
portata in massa pari a: Lg/Lr, rispetto ai cicli motori a gas. 
La portata volumetrica, invece, è proporzionale al rapporto dei volumi 
specifici medi del metano, (vm), e dell’aria, (va), fra le temperature e 
pressioni estreme dei rispettivi cicli: 

























Utilizzo della potenza frigorifera generata. 
 
Il ciclo completo rende disponibili due contributi di energia frigorifera: 
uno generato durante il riscaldamento del metano dalla temperatura di 
arrivo, (tem), a quella di immissione in turbina, (tum), e un secondo 
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durante il riscaldamento del metano dalla temperatura reale di uscita 
dalla turbina: tum – hie(tum – ts),  a quella ambiente, (To), di 
immissione in rete. 
Per unità di massa di metano, l’energia frigorifera specifica, (qf ), vale 
quindi: qf = cpm(tum – tem) + cpm{To – [tum – hie(tum – ts)]} =  




L’energia frigorifera non risulta un semplice sottoprodotto del ciclo, ma 
un ulteriore utile impiegabile direttamente in un impianto frigorifero, 
con risparmio della corrispondente energia elettrica richiesta:  
             qf/COP  kJ/kg.  
 
Impianti motori a gas. 
 
In un ciclo a gas, (Fig. II°.2.9.3), il rendimento ideale: h = 1 – 1/t, 
risulta indipendente dalla temperatura minima del ciclo, (Tua). 
Nel caso reale, indicando con hb, il rendimento della camera di 
combustione, il rendimento globale del ciclo: 





























risulta, invece, una funzione monotona decrescente con Tua dal limite: 












) ,  
all’annullamento del parametro: h(Tua) = 0, per:  
      Tua = t/hichmchiehme.  
 
Pertanto, poiché una riduzione della temperatura Tua, comporta un 
aumento di rendimento, l’energia frigorifera disponibile, può essere 
utilizzata per preraffreddare la portata di aria di alimento di un 
impianto motore a gas, portando l’unità di massa di aria alla 
temperatura Tua, tale che: cpa(To – Tua) = qf, ovvero:  
Tua = To – qf/cpa, con un incremento di energia ottenuta a parità di 
energia termica primaria impiegata:  
     DL = q[h(Tua) – h(To)] = L/h(To)[h(Tua) – h(To)], 
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ovvero con un incremento frazionario: DL/L = h(Tua)/h(To) – 1, 
corrispondente a un maggior lavoro: Lg [h(Tua)/h(To) – 1]. 
La relazione: cpa(To – Tua) = qf, ovvero: Tua = To – qf/cpa, fissa la 
temperatura di preraffreddamento dell’aria che potrebbe non risultare 
tecnologicamente accettabile, o addirittura fisicamente impossibile, 
(negativa). 
Occorre quindi prevedere una portata di gas per unità di portata di 
metano, Gg, (kg gas/kg metano), maggiore dell’unità, da cui:  
Ggcpa(To – Tua) = qf, e quindi:  
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con: Lg(To) = cpaT1(1 – 1/t1)hiehme – cpaTo(t1 – 1)/hichmc, 







   Lg(Tua) = cpaT1(1 – 1/t2)hiehme – cpaTua(t2 – 1)/hichmc, 







In realtà le condizioni di ottimizzazione relative al rendimento, (in 
pratica prossime a quelle di massimo lavoro specifico), si ottengono 





































( = 0, 
delle cui due soluzioni solo una, per tipici valori delle variabili, risulta 
fisicamente accettabile. 
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In ogni caso a ottimizzazione avvenuta, la funzione risulta dipendente 
dalla sola variabile Tua, e monotona crescente al diminuire di questa, 
richiedendo tuttavia crescenti rapporti di compressione ottimali nel 
ciclo. Inoltre all’aumentare della temperatura di riscaldamento del 
metano e al diminuire della temperatura di preraffreddamento dell’aria 
aumenta il lavoro ottenuto rispettivamente dal metano e dal gas, 
mentra aumentano le superficie di scambio degli scambiatori rendendo 
possibile la sola ottimizzazione economica del sistema. 
 
Calcolo della superficie di scambio. 
 
Il raffreddamento dell’aria può essere scisso in due parti di cui ai due 
contributi della potenza frigorifera: riscaldamento dopo l’espansione in 
turbina e riscaldamento dalla sorgente. 
Tuttavia il contributo del metano in uscita dalla turbina non è in grado 
di raffreddare l’aria fino alle temperature richieste per l’immissione nel 
ciclo a gas, mentre un suo utilizzo in un preraffreddamento non 
consentirebbe il successivo riscaldamento del metano fino alla 
temperatura richiesta per l’immissione in turbina. 
 
Impiegando uno scambiatore controcorrente, la superficie di scambio 
per unità di portata di metano, risulta: 















Costo dell’energia prodotta. 
 
Dall'espressione del VAN dell'investimento: 
























( qP,  
posto: VAN(ck) = 0, si ottiene il costo specifico dell'energia prodotta: 
  
! 











, con assenza di costo combustibile. 
 
Il costo specifico di impianto per unità di potenza, (q), risulta in realtà 
la differenza di costo fra il sistema con generazione di potenza e di sola 
rigassificazione comunque richiesta. 
Poiché il lavoro specifico di espansione del metano, nonostante il ridotto 
valore del lavoro di compressione del fluido allo stato liquido, risulta 
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alcune volte inferiore a quello ottenibile nei normali cicli a gas, a parità 
di potenza risultano maggiori portate massive, (Lg/Lr). 
Circa le portate volumetriche, invece, e quindi le dimensioni delle 
apparecchiature, occorre valutare il rapporto, (vm/va), fra i valori dei 
volumi specifici medi dei gas nei rispettivi cicli, che essendo le pressioni 
del ciclo a metano estremamente superiori e le temperature 
estremamente inferiori a quelle tipiche dei cicli a gas, risulta pari a 
qualche percento. 
L’incidenza quantitativa dei due effetti contrastanti comporta 
apparecchiature fortemente sottodimensionate rispetto a quelle relative 
ai comuni impianti a gas e seppure sollecitate da rilevanti pressioni, 
non sottoposte alle temperature estreme dei cicli a gas e all’azione 
corrosiva dei prodotti della combustione, per cui i costi specifici di 
impianto appaiono presumibilmente ridotti. 
Occorre tuttavia prevedere un onere aggiuntivo relativo agli scambiatori 
di calore, (b ≡ €/m2), mentre gli utili vanno maggiorati dell’incremento 
di energia prodotta nel ciclo a gas. 
 
Indicando con Gm, la portata di metano, la potenza generata vale:  
         Gm(Lr + De). 
Nell’impianto a gas, la sezione motrice non risulta variata, la sezione di 
compressione elaborando una minore portata volumetrica per 
diminuzione di temperatura dell’aria di alimento, e comportando una 
minore potenza installata, risulta ridotta, mentre la potenza termica 
della camera di combustione risulta aumentata. 
Ne consegue che i costi di impianto della sezione a gas non subiscono 
variazioni sensibili. 
L’incremento di costo di investimento risulta pertanto relativo al solo 
rigassificatore: Io = qGmLr + bS, con q differenza di costo fra il sistema 
con generazione di potenza e di sola rigassificazione e b onere a unità di 
superficie per gli scambiatori. 















( qGmLr " GmbS, 





















Nell’espressione del VAN le funzioni portata di gas per unità di portata 
di metano, (Gg), lavoro della sezione metano, (Lr), incremento di 
produzione di energia per raffreddamento dell’aria, (De), superficie di 
scambio del gruppo riscaldatore, (S), risultano dipendenti dalle 
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temperature di riscaldamento del metano, (tum), e di 
preraffreddamento dell’aria, (Tua), che essendo legate dalla relazione: 
Ggcpa(To – Tua) = cpm(tum – tem), comportano una dipendenza da 
un’unica variabile: Gg = Gg(Tua); Lr(Tua); De = De(Tua); S = S(Tua), 
ovvero: Gg = Gg(tum); Lr(tum); De = De(tum); S = S(tum),   





Gm Lr (Tua) + De(Tua)[ ]uTck
tek
"              











( qGmLr (Tua) " bS(Tua) = VAN(Tua) = VAN(tum),  
da cui l’equazione di ottimizzazione economica del sistema: 
dVAN(Tua)/dTua = 0, ovvero: dVAN(tum)/dtum = 0. 
 
§ II°.2.10 – MOTORI AD ARIA COMPRESSA. 
 
Si indica come motore ad aria compressa un sistema di autotrazione in 
cui l'energia necessaria a muovere un veicolo è immagazzinata in forma 
di un fluido in pressione, (aria), invece che in forma di energia chimica 
di un combustibile o di energia elettrica in accumulatori. 
La macchina è quindi composta da un insieme di serbatoi d'aria in 
pressione e da una turbina motrice ad aria compressa. 
 
Rendimento del sistema motore ad aria compressa. 
 
a)  Compressione monostadio. 
 
Con compressione monostadio, (Fig.II°.2.10.1), indicando con:  
k = cp/cv, l'esponente di compressione isoentropica e con hic, il 
rendimento di compressione rispetto all'isoentropica, il lavoro specifico 
































con: pm = p2 e pa = p1, pressione di mandata e aspirazione 
rispettivamente, mentre indicando con hie, il rendimento di espansione 
rispetto all'isoentropica, il lavoro specifico di espansione, (Le), vale:  
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e quindi il rendimento globale del ciclo, (h), risulta: 




























































ovvero supposto che la temperatura di inzio espansione sia comunque 
quella ambiente, (p1 v1 = p3 v3 = RaT1 = RaT3, con Ra costante 
dell'aria): 
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La compressione monostadio risulta tecnicamente impraticabile dato il 
rapporto di compressione richiesto per ottenere un sufficiente lavoro 
specifico di espansione del fluido che deve essere immagazzinato e 
trasportato insieme al veicolo. 
Posta, infatti, la pressione di picco a 300 bar, il rapporto di 
compressione (pm/pa = p2/p1 = 300), è irrealizzabile in un singolo 
stadio e comporterebbe una temperatura di fine compressione 
isoentropica, (k = cp/cv = 1,41, T1 = 15 °C), pari a:  













k  = 1.512 K.   
Dal punto di vista energetico, inoltre, ponendo: hic = 0,85, hie = 0,85, 
risulterebbe un rendimento: h = 13,76%, che tenuto conto dei 
rendimenti meccanici di espansione e compressione, (hme ~ hmc ~ 
0,95), si ridurrebbe al 12,42%. 
 
b)  Compressione bistadio interrefrigerata. 
 
Per compressione bistadio interrefrigerata, (Fig.II°.2.10.2), fissato un 
pari valore del rendimento rispetto all'isoentropica dei due stadi di 
compressione, (hic), e indicando con is l'efficienza dello scambiatore di 
raffreddamento intermedio dell'aria compressa, ipotizzando un 
rapporto di compressione costante nei due stadi, [p2/p1 = p4/p3 = 

























































































p1v1 + p3v3( )  = 
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Combinando l'espressione del rendimento rispetto all'isoentropica di 






, con quella dell'efficienza 



















































Con compressione bistadio interrefrigerata con pari rapporto di 
pressioni; p2/p1 = p4/p3 = (pm/pa)1/2 = (300/1)1/2 = 17,32, si 
otterrebbe una temperatura di fine compressione isoentropica del 
primo stadio pari a: T2 = 660 K e per: hic = 0,85, is = 0,8,  k = 1,41, 
T3/T1 = 1,3, ovvero, (T1 = 15 °C), T3 = 375 K, da cui: T4 = 860 K, 
mentre per tali valori dei parametri il lavoro specifico di compressione 
risulta: Lc = 9,6321 105 J/kg.  
 
Il lavoro, (Le), ottenuto nell'espansione dell'unità di massa di fluido 

































che supposta la temperatura di inzio espansione comunque pari a 
quella ambiente, (p5 v5 = p1 v1 = RaT1 = RaT5), e  hie = 0,85, 
risulta: Le = 1,8932 105 J/kg,  con rendimento del ciclo: h = Le/Lc, 
pari a: h = 0,1966, che tenuto conto dei rendimenti meccanici di 
espansione e compressione, (hme~ hmc~ 0,95), si riduce al 17,74 %. 
 
c)  Compressione in tre stadi. 
 
Per compressione in tre stadi interrefrigerati, (Fig.II°.2.10.3), fissato 
ancora uno stesso valore per il rendimento rispetto all'isoentropica di 
compressione e una pari efficienza per entrambi gli scambiatori di 
raffreddamento dell'aria compressa, ipotizzando un rapporto di 
compressione costante nei tre stadi, [p2/p1 = p4/p3 = p6/p5 = 
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p1v1 + p3v3 + p5v5( ) = 
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Combinando l'espressione del rendimento rispetto all'isoentropica di 






, con quella dell'efficienza 

















































mentre per il secondo stadio di compressione e il secondo scambiatore 
di raffreddamento combinando l'espressione del rendimento rispetto 
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fino alla formula ricorrente per i successivi contributi in un sistema a n 
stadi ci compressione:  







































essendo hic e is il rendimento di compressione rispetto all'isoentropica 
e l'efficienza dello scambiatore di refrigerazione dello stadio 
immediatamente precedente. 
Il lavoro specifico di compressione risulta in tal caso: 
    







































































































Posto ancora: hic = 0,85, is = 0,8, p2/p1 = p4/p3 = p6/p5 = 
(pm/pa)1/3 = (300)1/3 = 6,7, k = 1,41, risulta: Lc = 8,153 105 J/kg, 
(per le temperature di fine compressione isoentropiche, si avrebbe:  
T2 = 500 K, T3/T1 = 1,1737; T3 = 338 K; T4 = 588 K;   T5 = 397 K; 
T6 = 690 K).    
Il lavoro, (Le), ottenuto nell'espansione dell'unità di massa di fluido 

































che supposta la temperatura di inzio espansione comunque pari a 
quella ambiente, (p7 v7 = p1 v1 = RaT1 = RaT7), risulta ancora:  
Le = 1,8932 105 J/kg,  con rendimento del ciclo: h = Le/Lc, pari a:  
h = 0,2322, che tenuto conto dei rendimenti meccanici di espansione e 
compressione, (hme ~ hmc ~ 0,95), si riduce a circa il 20,96 %. 
 
d) Compressione con interrefrigerazione illimitata continua. 
 
Nel caso limite ideale di compressione con refrigerazione illimitata 
continua, (Fig.II°.2.10.4), si ottiene una trasformazione isoterma con 
lavoro di compressione che risulta pari a:  
         hicLc = ∫1
2vdp = p1v1ln(pm/pa). 
Il risultato può essere anche descritto come il limite a cui tende la 
compressione a n stadi per n che tende all'infinito. 
In tale modello infatti l'espressione del lavoro di compressione, (a meno 
dei rendimenti di compressione e dell'efficienza degli scambiatori 
tendenti entrambi all'unità al tendere a zero degli intervalli di pressione 
e di temperatura, rispettivamente), risulta: 
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ovvero per rendimenti ed efficienze unitarie: 






































Per i medesimi valori dei parametri adottati, si ottiene: Lc = 5,37 105 
J/kg, che per un lavoro specifico di espansione ancora pari a:  
Le = 1,8932 105 J/kg, comporta un rendimento globale del ciclo pari 
a: h = 0,3527, che tenuto conto dei rendimenti meccanici di espansione 
e compressione, (hme ~ hmc ~ 0,95), si riduce a circa il 31,83%. 
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Espansione e riscaldamento del motore. 
 
Il motore, all’opposto di quelli endotermici, richiede un sistema a 
radiatore di riscaldamento, per prevenirne il congelamento. 




































































, che per i valori 
assunti, (pm/pa = 300, k = cp/cv = 1,41, T3 ~ T1 = 15 °C, hie = 
0,85), risulta: T4 = 90 K, ovvero: – 183 °C, (la temperatura dell’azoto 
liquido è – 196 °C), con valore medio di circa – 84 °C, da cui il 
congelamento. 
Supponendo di mantenerlo alla temperatura ambiente, l’energia 
termica specifica necessaria risulta dell’ordine quindi del lavoro di 
espansione: cp(T1 – T4). 
Il riscaldamento dell’aria in espansione, qualora il calore sia disponibile 
da sorgente ambiente esterna, non comporta penalizzazioni del 
contenuto entalpico del fluido con diminuzione dell'energia meccanica 
resa e del rendimento, ma anzi una espansione frazionata con 
riscaldamenti intermedi, lo aumenta, fino al limite di espansione 
isoterma, (fluido alla massima temperatura del ciclo, a meno della 
difficile realizzazione pratica e aumento dei costi impianto), che al pari 
limite di compressione isoterma rende, (per T3 ~ T1), equivalenti i 





























































 = p1v1 ln(pm/pa), da cui un rendimento globale pari al prodotto di 
quelli isoentropico e meccanico di compressione ed espansione, (hic, 
hie, hmc, hme): 































































Costo dell'energia meccanica di trazione. 
 
Il costo dell'energia meccanica sviluppata dalla combusione dei 
carburanti per autotrazione, (benzina, gasolio), tenuto conto di un 
rendimento medio dei relativi cicli, (ho), risulta: cc/kiho, con cc costo 
specifico medio dei combustibili e ki potere calorifico medio dei 
combustibili, mentre nel caso del motore ad aria compressa, vale: ck/h, 
con ck costo specifico medio dell'energia elettrica impiegata per la 
guida dei compressori dell'aria. 
 
Il vantaggio economico, a meno dell''assenza di qualunque tipo di 
inquinamento ambientale del motore ad aria compressa e della 
possibilità di impiego di combustibili economici, (olio, carbone), nella 
generazione di energia elettrica al posto di quelli pregiati necessari 
nell'autotrazione, (gasolio, benzina), è difficilmente valutabile tenuto 
conto dell'ingente carico fiscale che grava sui combustibili per 
autotrazione. 
Da un punto di vista puramente energetico invece, l'energia meccanica 
di trazione sviluppata da un motore ad aria compressa per unità di 
energia termica primaria, risulta pari al rendimento di conversione della 
centrale di generazione elettrica, (30 ÷ 40%), per il rendimento del 
motore ad aria compressa, che per i valori dei parametri scelti e in caso 
di compressione in tre stadi interrefrigerati, risulta dell 7,5% a fronte di 
un rendimento medio di utilizzo del potere calorifico dei combustibili 
per autotrazione del 30%. 
 
Calcolo della massa d'aria e del volume dei serbatoi dell'aria 
compressa. 
 
I propulsori ad aria compressa utilizzano diversi dispositivi atti al 
recupero dell'energia di frenata per contenere il consumo di aria 
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compressa la cui massa da immagazzinare per una ragionevole 
autonomia, risulta comunque il fattore critico di tutto il sistema. 
Fissata infatti, come condizione di riferimento una autovettura che 
percorre 15 km/lt di carburante, (circa 20 km/kg), si ha un consumo 
di circa 50 gr/km, corrispondente, (ki ~ 40 MJ/kg), a circa 2 MJ/km 
di energia termica  e quindi a un fabbisogno di energia meccanica di:  
2 x ho =  0,6 MJ/km. 































hiehme = 0,18 MJ/kg, 
ovvero un consumo di circa 3,3 kg di aria/km. 
Ipotizzando una autonomia di 100 km, si ottiene pertanto una 
quantità di aria immagazzinata pari a: 330 kg, (cui va aggiunta, come 
onere di trasporto sui veicoli, la massa dei serbatoi), che alla pressione 












             
